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Anotace bakalářské práce  
RICHTER, L.   Konstrukční návrh automatické převodové skříně s variátorem 
Ostrava: katedra výrobních strojů a konstruování- 340, Fakulta Strojní, 
 VŠB- Technická univerzita Ostrava, 2010. Bakalářská práce, 
 vedoucí prof. Ing. Horst Gondek, DrSc. 
 
Cílem bakalářské práce je konstrukční návrh převodové skříně s variátorem pro pohon 
o výkonu 3kW. Podle vstupních parametrů je proveden základní výpočet variátoru, 
pevnostní výpočty ozubených kol a hřídelů, životnost ložisek. Na konec byla 
vypracována výkresová dokumentace. 
 
Annotation of thesis 
Richter, L. Design an automatic gearbox with mechanical variator 
Ostrava: Department of Production Machines and Design-340, 
 Faculty of Mechanical Engineering,  
VSB-Technical University of Ostrava, 2010. Bachelor's thesis, 
 Head prof. Ing. Horst Gondek, DrSc. 
 
The aim of this work is the design of gearbox with mechanical variator drive for power 
3kW. According to the parameters is performed the basic calculation of the variator, 
stress analysis of gears and shafts, bearing life. At the end of the drawing was made. 
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Seznam použitého označení 
A   Osová vzdálenost     [mm] 
Amin  Minimální osová vzdálenost    [mm] 
ASk  Skutečná osová vzdálenost    [mm] 
aw   Roztečná osová vzdálenost    [mm] 
B   Šířka drážky      [mm] 
b   společná šířka kol     [mm] 
b   šířka pera v kapitole 6.    [mm] 
c*   poměrná hlavová vůle profilu   [-] 
d1   malý průměr hnacího variátoru   [mm] 
D1   velký průměr hnacího variátoru   [mm] 
d2   malý průměr hnaného variátoru   [mm] 
d1min  minimální výpočtový průměr předního variátoru [mm] 
D1min  maximální výpočtový průměr předního variátoru [mm] 
d2min  minimální výpočtový průměr zadního variátoru [mm] 
D2min  maximální výpočtový průměr zadního variátoru [mm] 
df   průměr patní kružnice    [mm] 
db   průměr základní kružnice    [mm] 
d   hlavová kružnice     [mm] 
Ds   střední průměr     [mm] 
F   obvodová síla      [N] 
Fn   napínací síla      [N] 
Fo   síla předpětí řemene     [N] 
FOd  odstředivá síla      [N] 
Fr   radiální síla v ozubení    [N] 
Fp   přítlačná síla      [N] 
Ft   tečná síla v ozubení     [N] 
Fv   výsledná síla       [N] 
f   součinitel vláknového tření    [-] 
f   zkosení hran      [mm] 
f´   účinná plocha boku drážek    [mm2.m-1] 
fk   součinitel tření v klínové drážce   [-] 
fo   součinitel suchého smykového tření    [-] 
h   výška pera      [mm] 
ha*  poměrná výška hlavy profilu    [-] 
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i   převodový poměr      [-] 
ivar   převodový poměr variátoru    [-] 
k   bezpečnost proti prokluzu    [-] 
kA   součinitel vnějších dynamických sil   [-] 
kAs  součinitel jednorázového přetížení   [-] 
kHβ  součinitel vnitřních dynamických sil   [-] 
ks   statická bezpečnost     [-] 
l   délka pera      [mm] 
Lp   délka řemene      [mm] 
Lp´  předběžná geometrická délka řemene  [mm] 
L10  trvanlivost ložiska     [miliony otáček] 
L10h  trvanlivost ložiska v hodinách    [hodin] 
m   hmotnost      [g] 
Mk  krouticí moment     [N.m] 
mn   normálný modul     [-] 
Mo  ohybový moment     [N.m] 
n   otáčky       [ot.min-1] 
P   výkon       [kW] 
p   tlak       [MPa] 
pD   dovolený tlak      [MPa] 
R   radiální síla      [N] 
Re   mez kluzu      [MPa] 
Rm  mez pevnosti      [MPa] 
ro   poloměr odvalování     [mm] 
sF   bezpečnost v ohybu     [-] 
sH   bezpečnost v dotyku     [-] 
T   výška řemene       [mm] 
t   velikost drážky v hřídeli    [mm] 
t1   velikost drážky v náboji    [mm] 
v   obvodová rychlost     [m.s-1] 
w   šířka řemene      [mm] 
wk   průřezový modul v krutu    [mm3] 
wo   průřezový modul v ohybu    [mm3] 
wp   výpočtová šířka řemene    [mm] 
x   jednotková korekce     [mm] 
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YA   součinitel střídavého zatížení zubu   [-] 
z   počet zubů      [-] 
ZR   výchozí drsnost zubů     [-] 
 
α   úhel opásání      [°] 
αᵔ   úhel opásání v obloukové míře   [rad] 
αn   úhel profilu       [°] 
αo   úhel klínu řemene     [°] 
ασo  tvarový součinitel vrubu v ohybu   [-] 
ατ   tvarový součinitel vrubu pro krut   [-] 
β   úhel sklonu zubů     [°] 
γ   doplňkový úhel     [°] 
ε   součinitel trvání záběru    [-] 
ϱ*f  poměrný rádius paty zubu    [-] 
σo   ohybové napětí     [MPa] 
σred  redukované napětí     [MPa] 
τk   napětí v krutu      [MPa] 
Indexy 
max  maximální 
min  minimální 
x, y, z  směr osy v kartézském souřadném systému  
1,2,3,4  určující pořadí 
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1. Úvod 
Variátor je typ převodovky s plynule proměnným převodovým poměrem, tedy s 
plynulou změnou převodového poměru mezi vstupní a výstupní hřídelí variátorové 
převodovky. Na rozdíl od běžných automatických převodovek neexistuje u tohoto typu 
převodovky žádné odstupňování jednotlivých rychlostních stupňů, ale v celém jízdním 
intervalu je pouze „jeden“ plynulý měnitelný převod. Pro přenos točivého momentu se 
používá klínový řemen, nebo řetěz.  
1.1 Princip a konstrukce převodových skříní s variátorem 
Variátor je konstruován tak, aby plynule měnil převodový poměr. Soustava variátoru 
je umístěna přímo na klikové hřídeli a propojena se zadním variátorem se soustavou 
spojky přes řemen. Obě řemenice variátoru se sestávají ze dvou klínových částí, mezi 
nimiž běží řemen. Při rozjezdu je nutný vysoký převodový poměr. Tedy na předním 
variátoru běží řemen na nejmenším možném průměru řemenice variátoru, a na 
největším možném průměru zadního variátoru se spojkou. Při zrychlování by se otáčky 
motoru měly pohybovat v oblasti největšího možného výkonu motoru. V této situaci 
variátor plynule mění převodový poměr. Na předním variátoru je řemen vytlačován na 
větší průměr vlivem odstředivé síly působící na válečky v předním variátoru. Na 
zadním variátoru se průměr naopak zmenšuje. Tím dochází k plynulé změně 
převodového poměru. Při maximální rychlosti motocyklu se řemen pohybuje na 
předním variátoru po maximálním průměru řemenic, a na zadním variátoru se řemen 
pohybuje na minimálním možném průměru řemenic. V tu chvíli je dosažen nejnižší 
možný převodový poměr.   
 
Obr 1.0 Ukázka konstrukčního řešení variátoru 
V minulosti se variátory používaly pouze pro malé motocykly. V současné době se 
variátory běžně používají u motocyklů s obsahem 500 ccm a více. Tyto motocykly 
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však motocykloví nadšenci nevyhledávají, protože s použitím převodovky s variátorem 
ztrácí jízda na motocyklu kouzlo. 
2. Rozbor zadání 
V této bakalářské práci se zabývám konstrukčním návrhem převodové skříně 
s variátorem pro výkon 3 kW. Pro daný výkon sem navrhl motor použitý u skútru 
Peugeot Vivacity, který zadaného výkonu dosahuje. Zdroj informací z internetového 
odkazu [10]. Motor je značky Minarelli a má tyto výkonové charakteristiky: 
• maximální kroutící moment Mk=4,9 [Nm] při 5000 [ot.min-1] 
• maximální výkon P=3,0 [kW] při 7000 [ot.min-1] 
 
2.1  Cíl bakalářské práce 
• návrh a kontrola ozubených kol 
• návrh a kontrola hřídelů 
• návrh a kontrola ložisek 
• konstrukční řešení převodové skříně s variátorem 
• základní výpočet variátoru 
• výkresová dokumentace 
2.2 Koncepce řešení 
Při vytváření koncepce řešení jsem vycházel z předpokladu dostatečného převodování 
pohonu. Při nedostatečném zpřevodováním pohonu, by kroutící moment na zadním 
kole nebyl dostatečně velký a motocykl by se vůbec nerozjel. V první úvaze jsem řadil 
ozubené kola v převodovce za sebou, jak je schematicky znázorněno na obr. 2.0 
15 
 
 
Obr. 2.0 Schéma první úvahy řešení 
V tomto řešení sem se nepotýkal s problémy omezené osové vzdálenosti ozubených 
kol a tím omezením prostoru pro dimenzování hřídelů a ložisek. Největší problém 
tohoto řešení však je velikost převodové skříně a zástavbového prostoru. Převodová 
skříň by byla příliš dlouhá a tím by došlo ke snížení tuhosti skříně a to by negativně 
ovlivnilo jízdní vlastnosti motocyklu. Vzhledem k tomuto problému jsem přistoupil 
k druhé verzi řešení, které je znázorněno na obr 2.1. V tomto řešení jsem se potýkal 
s problémy omezené osové vzdálenosti ozubených kol a tím omezením prostoru pro 
dimenzování hřídelů a ložisek. Avšak problém s velikostí převodové skříně zanikl a 
tuhost skříně je v navrženém případě větší. Proto jsem se rozhodl dále v tomto řešení 
pokračovat až do konečného modelu a následných konstrukčních úprav, které vznikaly 
na základě pevnostních a kontrolních výpočtů jednotlivých dílů a uzlů. Základní 3D 
model tohoto řešení je zobrazen na obr. 2.2. 
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Obr. 2.1 Schéma druhé úvahy řešení 
 
Obr. 2.2 Základní model mého řešení převodové skříně s variátorem 
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3. Základní výpočet variátoru 
Pro základní výpočet variátoru jsme vycházeli z konstrukčního řešení variátoru viz. 
příloha č. I 
3.1 Výpočet odstředivé síly válečků variátoru 
Velikost odstředivé síly závisí na otáčkách motoru, poloměru odvalování, a hlavně na 
hmotnosti válečků variátoru. Hmotnost válečků je podstatná pro správnou funkci 
variátoru a i malé rozdíly v hmotnosti (např.  0,5g) se značně projeví na výsledných 
vlastnostech nastavení variátoru. Jako základní hmotnost válečků volíme 6 [g]. 
Poloměr odvalování volíme podle konstrukčního návrhu variátoru, v našem případě 
24,5 [mm]. 
 =  ∙  ∙ 	∙
∙ 
	          3.1   
Kde: 
 m- hmotnost válečků [g] 
rt- poloměr otáčení [mm] 
n- otáčky motoru [ot.min-1] 
Velikost odstředivé síly při maximálních otáčkách motoru a poloměru odvalování 
 = 24,5   
 = 0,006 ∙ 0,0245 ∙ 2 ∙  ∙ 700060  
2 = 79 "#$ 
Po dosazení různých poloměrů otáčení válečků a velikosti otáček dostaneme křivku 
charakterizující závislost odstředivé síly na hmotnosti, otáčkách a poloměru otáčení 
válečků. Graf velikosti odstředivých sil viz. Příloha č. IIV. 
3.2 Velikost přítlačné síly 
Přítlačná síla je síla jakou válečky působí na variátor a vytlačují řemen na větší průměr 
otáčení. Pro zjednodušení jsme si odvalovací křivku nahradili přímkou. Vznikl nám 
trojúhelník, na kterém se síly rozkládají do dvou směrů. Zjednodušení je znázorněno 
na obr. 3.0 rozložení sil pak na obr. 3.1. 
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Obr. 3.0 Zjednodušení odvalovací křivky na přímku 
Vztahy pro výpočet přítlačné síly plynou z obr. 3.1 
% = &'()* +,° = ./()* +, = 108 "#$      3.2  
 
% = 12	 + 4	        3.3 
4 = 1%	 − 2	        3.4  
4 = 1108	 − 79	 = 73,64 "#$ 
 
 
Obr 3.1 Schéma rozložení sil 
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Vypočetli jsme velikost přítlačné síly Fp=73,64 "#$ jednoho válečku na variátor, při 
maximálních otáčkách motoru.  
 
3.3 Výpočet délky řemene 
Z konstrukčního návrhu variátoru vyplývají minimální a maximální průměry předního 
a zadního variátoru, které použijeme pro výpočet délky řemene.  
 
Obr. 3.2 Provozní průměry předního a zadního variátoru 
d1=24mm  d2=48mm 
D1=90mm D2=104mm 
Výpočtové průměry předního variátoru a zadního variátoru odpovídají neutrální vrstvě 
vláken průřezu ohnutého řemene a výpočtové šířce řemene Wp. Tyto průměry 
vypočteme z předpokládané výšky řemene. Běžně používaná výška řemene ve 
variátorech pro malé motocykly je T=8 [mm]. Tuto výšku použijeme. Při  návrhu 
řemene od výrobce s touto výškou musíme počítat. 
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Obr. 3.3 Schéma s rozměry řemene, W- šířka řemene, Wp- výpočtová šířka řemene 
v rovině neutrálních vláken, T- výška řemene, α0- úhel klínu řemene 
Výpočtová šířka řemene se nachází asi ve 2/3 výšky řemene T, z tohoto předpokladu 
vypočteme požadované průměry. Maximální výpočtový průměr předního variátoru 
nepočítáme. Ten budeme muset určit z navržené osové vzdálenosti a délky řemene, 
později.   
Minimální výpočtový průměr předního variátoru  
6789 = 6 + 2 ∙ 	, ∙ : = 6789 = 24 + 2 ∙ 	, ∙ 8 = 34,67 "$  3.1  
Maximální výpočtový průměr předního variátoru 
;67<= = ;6 − 2 ∙ 6, ∙ :        3.2  
Minimální výpočtový průměr zadního variátoru 
	789 = 	 + 2 ∙ 	, ∙ :        3.3  
	789 = 48 + >2 ∙ 23 ∙ 8? = 58,67 "$ 
Maximální výpočtový průměr zadního variátoru 
;	7<= = ;	 − 2 ∙ 6, ∙ :        3.4  
;	7<= = 104 − >2 ∙ 13 ∙ 8? = 98,67 "$ 
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3.4 Návrh osové vzdálenosti 
Pro určené výpočtové průměry řemenic  d1min a D2max je nejmenší osová vzdálenost 
dána nejmenší velikostí úhlu opásání variátoru α "°$. U řemenových převodů 
s klínovým řemenem postačuje pro bezpečný přenos výkonu poměrně malý úhel 
opásání řemenice a to obvykle α≥90 "°$. Je jasné, že u variátorů musí být tento úhel 
daleko větší. Při návrhu osové vzdálenosti s tímto faktem musíme počítat. Z obr. 3.4 
plyne vztah pro úhel opásání. 
 
Obr. 3.4 Schéma pro určení úhlu opásání 
cos C	 = DE7<=FG789	∙H         3.5 
Dosazením nejmenšího úhlu opásání pro řemenový převod α=90"°$ vypočteme 
minimální osovou vzdálenost Amin  
cos 902 =
;	7<= − 67892 ∙ I  
√2
2 =
;	7<= − 67892 ∙ I  
IKL = DE7<=FG789√	 = /M,.F,+,.√	 = 66,47 "$   3.6 
Volbu velikosti osové vzdálenosti volíme s ohledem na dostatečnou hodnotu úhlu opásání  
α "°$, a také na velikost zadního kola motocyklu a bloku motoru. Z těchto důvodů volíme 
osovou vzdálenost daleko větší. Zvolená osová vzdálenost A=330 "$ . 
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3.5 Určení délky řemene 
Uzavřená délka řemene Lp "$, podle které budeme vybírat řemen u výrobce, 
určujeme geometrickým výpočtem. Předběžná geometrická délka řemene Lp´"$ 
v rovině neutrálních vláken plyne z obr. 3.4. Určíme jí výpočtem podle vztahu z lit. "2$ 
N4´ = 2 ∙ I ∙ sin C	 +  ∙ 6789 ∙ C, +  ∙ ;	7<= ∙ R,     3.7  
 
Z obr.3.4 Plynou závislosti které dosadíme do rovnice (3.7) 
∝= 180 − 2 ∙ T 
U = 180 + 2 ∙ T 
po dosazení 
N4´ = 2 ∙ I ∙ sin V2 +

2 ∙ W6789 + ;	7<=X +
 ∙ T
180 ∙ W;	7<= − 6789X 
N4´ = 2 ∙ 330 ∙ sin 84,4 + 2 ∙ 34,67 + 98,67 +
 ∙ 5,4
180 ∙ 98,67 − 34,67 
N4´ = 872,3 "$ 
úhel opásání předního variátoru α "°$ a doplňkový úhel vypočteme ze vztahu: 
cos C	 = DE7<=FG789	∙H          3.8   
cos V2 =
98,67 − 34,67
2 ∙ 330 = 0,097 ⇒  
V
2 = 84,4 "°$ 
T = 90 − C	 = 90 − 84,4 = 5,6 "°$       3.9  
Pomocí předběžné délky řemene určíme D1max předního variátoru. Tedy největšího 
průměru, kterého nám řemen na předním variátoru dosáhne. Určíme ho vyjádřením ze 
vztahu (3.7) 
N4´ = 2 ∙ I ∙ sin V2 +

2 ∙ W	789 + ;67<=X +
 ∙ T
180 ∙ W;67<= − 	789X 
;67<= =
N4´ − 2 ∙ I ∙ sin V2 − 2 ∙ 	789Z  ∙ T180 ∙ 	789
2 +  ∙ T180
 
23 
 
;67<= =
863,7 − 2 ∙ 330 ∙ sin 84,4 − 2 ∙ 58,67 +  ∙ 5,1180 ∙ 58,67
2 +  ∙ 5,4180 
= 71,9 "$ 
ze vztahu (3.2) vyplývá velikost D1  
;6 = ;67<= + 2 ∙ 13 ∙ : 
;6 = 71,9 + 2 ∙ 6, ∙ 8 = 77,2  
Cílem návrhu výpočtových průměrů řemenic je stanovit hodnoty převodových poměrů 
v krajních polohách řemene.  
 
3.6 Výsledné převodové poměry variátoru 
- převodový poměr při rozjezdu, převod do pomala 
[%\]7<= = DE7<=G789 =
/M,.
,+,. = 2,85 ^– `     3.10  
 
- převodový poměr při maximální rychlosti, převod dorychla 
[%\]789 = E789DG7<= =
aM,.
.6,/ = 0,82 ^– `     3.11  
 
3.7 Skutečná osová vzdálenost 
Z katalogu řemenů od firmy Malossi, který je uveden na internetových stránkách 
výrobce  "11$ vybereme řemen, který nejvíce vyhovuje našim požadavkům. Označení 
řemene, které bychom použili při objednávce řemene: 
Kevlarový řemen 880x8x16  30°   product code 619004 
Z označení řemene vyplývá: 
Lp=880 "mm$ T=8 "mm$ W=16 "mm$ α0=30 "°$ 
Výpočtová délka se změnila, z toho vyplývá, že se změnila i osová vzdálenost 
variátorů. Skutečnou osovou vzdálenost určíme ze vztahu: 
Icd = 6,+∙efF
g
E∙DE7<=ZG789Fg∙hGij∙DE7<=ZG789
	∙*klmE    
 3.12 
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Icd = 1,04 ∙ 880 −
2 ∙ 98,67 − 34,67 −  ∙ 5,4180 ∙ 98,67 + 34,672 ∙ sin 84,4 = 403 "$ 
Hodnota 1,04 představuje 4 "%$ zvětšení délky řemene v důsledku napnutí řemene. 
Změna doplňkového úhlu T je velmi malá, proto ji ve výpočtu zanedbáváme. 
 
3.8 Stanovení předpětí řemene 
Předpětí řemene je nezbytné pro správnou funkci variátoru. Je podmínkou pro vznik 
vláknového tření, které vzniká při běhu variátoru mezi řemenem a variátory. Přenáší 
obvodovou sílu přenášeného výkonu. Předpětí řemene je vyvozováno za běhu 
kontrastní pružinou v zadním variátoru. Předpětí, které za klidu působí v obou větvích 
řemenu, vyvozujeme při montáži napnutím řemene. 
 
Obr. 3.4 Schéma napínacích sil a předpětí řemene 
Předpětí řemene vypočteme ze vztahu dle literatury "2$ 
2 = o ∙ &	 ∙ p
qr∙ms Z6
pqr∙ms F6       3.12 
Kde: 
 k "−$  bezpečnost proti prokluzu řemene, volíme v rozmezí k=(1,3÷1,6), k=1,5 
αᵔ "t$  úhel opásání předního variátoru v obloukové míře 
Vu = C∙
6M = 6M,M∙
6M = 2,95 "t$      3.13  
fk "−$  součinitel tření v klínové drážce, vypočteme ze vztahu: 
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vd = wxLmjE          3.14 
vd = 0,46y[z 302
= 1,78 
f ^– ` součinitel vláknového tření v závislosti na obvodové rychlosti 
v = v + 0,012 ∙ {6       3.15 
v = 0,35 + 0,012 ∙ 9,08 = 0,46 
Kde:  
f0  - je součinitel suchého smykového tření vyskytující se u nového, nezaběhnutého 
řemene. Pro pryžový řemen je fo=0,35"−$ 
v1 – obvodová rychlost určená vztahem   
{6 = 
∙G789 ∙ = 
∙,,+.∙a/ = 9,08 " ∙ yF6$   3.16 
Přenášenou obvodovou sílu F "#$  vypočteme z obecného vztahu: 
 = 	∙|rGG789         3.17 
 = 2 ∙ 4,90,03467 = 282,7 "#$ 
Kde:  MK1 – kroutící moment určen z charakteristiky motoru  
Výsledné předpětí řemene tedy je: 
2 = 1,5 ∙ 282,72 ∙
}6,.M∙	,/a + 1
}6,.M∙	,/a − 1 = 197,4 "#$ 
Velikost napínací síly volíme asi 2x větší než je potřebné předpětí řemene. Tato 
napínací síla nám bude zatěžovat hřídel zadního variátoru.  
Fn≈ ≈ 2 ∙ F) ≈ 2 ∙ 214,26 ≈ 428,52 ⇒ volíme Fl = 430 "N$ 
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4. Návrh a kontrola ozubených kol 
4.1 Návrh geometrie kol 
Při výpočtu geometrie ozubení vycházím z: 
- předpokládaného převodového poměru i=10-12, pro dostatečné převodování, 
velikost rozsahu převodového poměru určen z internetových stránek [13]. 
- z konceptu prostorového řešení uvedeného na obr. 4.0 
Na obrázku je schematicky znázorněno uspořádání ozubených kol, kterého se během 
návrhu budu držet. 
 
 
Obr. 4.0 Schema rozmístění ozubených kol v převodové skříni 
Kde: 
A, B, C, D, E, F- ložiska 
I. Hřídel zadního variátoru 
II. Předlohová hřídel 
III. Hřídel náboje zadního kola 
Mk2, Mk3, Mk4 – kroutící momenty zatěžující jednotlivé hřídele 
n2, n3, n4- otáčky jednotlivých hřídelí 
1, 2, 3, 4 – čísla jednotlivých ozubených kol 
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4.2 Návrh geometrie ozubení soukolí č.1 
Volba převodového poměru 
Musíme zvolit požadovaný převodový poměr prvního soukolí. Pro dostatečné 
zpřevodování a dosažení požadovaného převodového poměru icelk volím jako hodnotu 
převodového poměru prvního páru ozubených kol i2=3,4 
Volba počtu zubů 
Z důvodů dosažení co nejmenších zástavbových rozměrů použijeme minimální počet 
zubů pro ozubená kola s přímými zuby z1=17 
- počet zubů z2 
 	 = [	 ∙ 6 = 3,4 ∙ 17 = 57,8 ů ⇒ volíme počet zubů z2=58 zubů 
- Skutečný převodový poměr tedy je 
[xE = EG = aM6. = 3,41      4.0  
Otáčky a krouticí moment na první hřídelí  
Maximální kroutící moment, který bude zatěžovat první hřídel bude při maximálním 
převodovém poměru variátoru a maximálním kroutícím momentu motoru. 
o	 = o6 ∙ [%\]7<=        4.1  
o	 = 4,9 ∙ 2,85 = 13,97 "#$  ⇒ volím hodnotu Mk2 poněkud větší  
o	 = 14,7 "#$ 
Otáčky prvního hřídele n2 
z	 = GL<7<= =
a
	,Ma = 1754,4 " ∙ [zF6$    4.2  
Pro výpočet geometrie ozubeného kola používám program Autodesk Inventor 
profesional 2009 "17$ a výstup z tohoto programu je uveden v příloze IV. 
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Tabulka 4.0 – Geometrické rozměry ozubeného kola č. 1 (pastorku) a ozubeného kola č.2 
 
4.3 Zjednodušený výpočet ozubených kol 
Ozubená kola jsou zatěžována kroutícím momentem od zadního variátoru 
o	 = 14,7 "#$. Při pevnostním výpočtu zanedbávám ztráty. Pro výpočet používám 
výpočtový program CSNw " 16 $. 
Volím materiál hřídele s pastorkem a druhého ozubeného kola stejný tedy mat. 14 220, 
jehož parametry jsou uvedeny v tabulce 4.1 
Tabulka 4.1 parametry oceli 14 220 
 
Součinitelé ovlivňující pevnost jsou uvedeny v tabulce 4.2: 
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Tabulka 4.2 Volba součinitelů 
 
Výsledný výstup pevnostní kontroly z programu je uveden v příloze IV. 
V tabulce 4.3  jsou uvedeny vypočtené hodnoty bezpečnosti: 
Tabulka 4.3 – Bezpečnost dvojice ozubených kol č.1 a č.2 
 
 
4.4 Návrh geometrie ozubených kol soukolí č.2 
Musíme zvolit požadovaný převodový poměr druhého soukolí. Pro dostatečné 
zpřevodování a dosažení požadovaného převodového poměru icelk volím jako hodnotu 
převodového poměru druhého páru ozubených kol i3=3 
Volba počtu zubů 
Z důvodů dosažení co nejmenších zástavbových rozměrů použijeme nejnižší možný 
počet zubů. Z předběžného návrhu bylo zjištěno, že nejmenší možný počet zubů je pro 
dané zatížení z3=21. 
počet zubů z4: 
 + = [	 ∙ , = 3 ∙ 21 = 63 ů ⇒ z důvodů soudělnosti počtu zubů volíme počet 
zubů z4=64, aby nedocházelo k poměrně častému záběru stejných zubů 
Skutečný převodový poměr tedy je 
[x = +, =
64
21 = 3,05 
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Otáčky a krouticí moment na druhé hřídeli  
Maximální kroutící moment, který bude zatěžovat druhou hřídel, bude při maximálním 
převodovém poměru variátoru, a maximálním kroutícím momentu motoru. 
o, = o6 ∙ [xE ∙ [%\]7<=  
o, = 4,9 ∙ 3,41 ∙ 2,85 = 47,6 "#$  ⇒pro návrh geometrie ozubených kol volíme     
hodnotu kroutícího momentu větší,    
Mk3=50 "#$ 
Otáčky předlohové hřídele n3 
z, = z	[xE =
1754,4
3,41 = 514,5 " ∙ [zF6$ 
 
Pro výpočet geometrie ozubeného kola používám program Geometrie verze 3.0"15$, a 
výstup z tohoto programu je uveden v příloze V. 
 
Tabulka 4.4 – Geometrické rozměry ozubeného kola č. 3 a ozubeného kola č. 4 
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Zjednodušený výpočet ozubených kol 
Ozubená kola jsou zatěžována kroutícím momentem o,  přenášeným prvním 
soukolím od zadního variátoru.   o, = 50 "#$ 
 Při pevnostním výpočtu zanedbávám ztráty. Pro výpočet používám výpočtový 
program CSNw " 16 $. Volím materiál předlohové hřídele s ozubeným kolem č. 3 a 
ozubeného kola č. 4 stejný, tedy mat. 14 220, jehož parametry jsou uvedeny v tabulce 
4.1. Součinitelé ovlivňující pevnost jsou uvedeny v tabulce 4.5 
Tabulka 4.5 Volba součinitelů 
 
Výsledný výstup pevnostní kontroly z programu je uveden v příloze V. 
 
V tabulce 4.6 jsou uvedeny vypočtené hodnoty bezpečnosti 
Tabulka 4.6 Bezpečnost dvojice ozubených kol č.3 a č.4 
 
  
  
5. Návrh a pevnostní výpo
5.1 Návrh hřídelů 
Velikost a tvar hřídel
také s ohledem na komponenty p
namáhány silami od ozubení, silou od 
jezdce) a přenášeným kroutícím momentem. Pro výpo
vybavení " 17 $ a kontroluji statickou bezpe
Vytvoření výpočtového modelu h
Vhodně zvoleným pravoúhlým sou
( Y-Z, X-Z). Z nich poté vypo
Obr. 5.0 Výpočtový model p
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čet hřídelů 
ů jsem navrhl s ohledem na prostorové řešení sk
řevodu, které jsou na hřídelích umíst
napnutí řemene variátoru, zat
čet využívám programového 
čnost. 
řídelí 
řadným systémem vytvoříme dva rovinné p
čteme reakce v ložiscích a redukované nap
 
řevodovky 
říně variátoru a 
ěny. Hřídele jsou 
ěžující silou (váha 
řípady   
ětí hřídelů. 
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5.2 Hřídel č. 1 s pastorkem ozubeného kola 
Kontrolní výpočet hřídele 
Hřídel zadního variátoru je namáhána krouticím momentem od motoru, ohybem za 
rotace. Ohyb je způsoben silami v ozubení a napínací silou řemene, které jsou zobrazeny 
na obrázku 5.1. Výpočet reakcí v podporách a průběh ohybového momentu provádím 
v programu Autodesk Inventor Profesionál 2010 "17$. 
Materiál hřídele je shodný s materiálem ozubených kol. Materiál ocel 14 220. Vlastnosti 
materiálu jsou uvedeny v tabulce 4.1 
 
Určení zatěžujících sil hřídele 
 
Obr.5.1  Zatěžující síly hřídele č. 1 v rovině Y-Z , X-Z 
Fn- síla od napnutí řemene, Fn=430N 
Ft1- tečná síla v ozubení, velikost síly vypočteme podle vztahu 
G = |EGE =
	∙|E
G = 	∙6+.	/,.a = 988 "#$       5.0  
Fr1- radiální síla v ozubení, velikost síly vypočteme ze vztahu 
]G = G ∙ l C()*  = 988 ∙ l 	()*  = 359,6 "#$       5.1  
 
Průběh ohybového momentu- je zobrazen na obrázku 5.2 
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Obr. 5.2 Průběh ohybového momentu na hřídeli zadního variátoru ( hřídel č. 1) 
Velikost reakcí v ložiscích (podporách) je uvedena v tabulce 5.0 
 
 
Tabulka 5.0 Velikosti reakcí v ložiscích (podporách) 
 
Výpočet redukovaného napětí v kritických místech hřídele 
 
Výpočet redukovaného napětí provedeme v místech, které jsme vytipovali jako kritické 
průřezy hřídele. Stanovené kritické průřezy jsou zobrazeny na obrázku. Redukované napětí 
budeme počítat podle teorie HMH, která se pro výpočet redukovaného napětí používá. 
Krouticí moment Mk2 působí od kritického průřezu A´, kde je od motoru přiváděn 
variátorem, až po průřez E kde jej odebírá pastorek ozubeného kola. Pro přehlednost jsou 
vypočtené hodnoty uvedeny v tabulce 5.1 . 
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Obr. 5.3 Stanovené kritické průřezy hřídele č. 1 
 
Tabulka 5.1 Vypočtené hodnoty pevnostní kontroly hřídele č. 1 
 
Hodnoty uvedené v tabulce vypočteme podle vztahů z literatury " 3 $ 
 
Průřezový modul v ohybu wo pro kruhový průřez 
2 = 
∙,	  ",$        5.2  
Průřezový modul v krutu wk pro kruhový průřez 
 = 
∙6  ",$         5.3  
Kroutící moment Mk- přenášený kroutící moment "#$ 
Ohybový moment Mo- přenášený ohybový moment "#$ 
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Ohybové napětí σo  
2 = |''  "t$         5.4  
Napětí v krutu τk  
 = |  "t$         5.5  
Redukované napětí σred podle teorie HMH 
 p = WV' + 2X	 + 3 ∙ V  ∙ 	      5.6  
Tvarový součinitel vrubu pro ohyb V'- jedná se o tabulkové hodnoty, v řadě případů 
pro daný vrub neexistují 
Tvarový součinitel vrubu pro krut V  - platí to samé jako u tvarového součinitele vrubu 
pro ohyb 
 
Výsledná statická bezpečnost hřídele 
Podle výpočtové tabulky 5.1 je největší redukované napětí v kritickém průřezu A´. Pro 
toto redukované napětí spočteme výslednou statickou bezpečnost hřídele. 
ox = p¡¢ = a/ 
"|£\$
	6+,, "|£\$ = 2,75 ^– `       5.7  
 
5.3 Předlohová hřídel ozubených kol (hřídel č. 2) 
Kontrolní výpočet hřídele 
Předlohová hřídel je namáhána krouticím momentem od motoru, ohybem za rotace. 
Ohyb je způsoben silami v ozubení, které jsou zobrazeny na obrázku. Výpočet reakcí 
v podporách a průběh ohybového momentu provádím v programu Autodesk Inventor 
Profesional 2010 " 17 $. Materiál hřídele je shodný s materiálem ozubených kol. 
Materiál ocel 14 220. Vlastnosti materiálu jsou uvedeny v tabulce 4.1 
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Určení zatěžujících sil hřídele 
  
 
Obr. 5.5 Zatěžující síly hřídele č. 2 v rovině Y-Z , X-Z 
 
Ft2- tečná síla v ozubení, velikost síly vypočteme podle vztahu 
E = G = |EGE =
	∙|E
G = 	∙6+.	/,.a = 988 "#$    5.7  
Fr2- radiální síla v ozubení, velikost síly vypočteme podle vztahu 
]E = ]G = G ∙ l C()*  = 988 ∙ l 	()*  = 359,6 "#$    5.8  
Ft3- tečná síla v ozubení, velikost síly vypočteme podle vztahu 
 = |E =
	∙|
 = 	∙a+.,	a = 2116 "#$     5.9  
Fr3- radiální síla v ozubení, velikost síly vypočteme podle vztahu 
] =  ∙ l C()*  = 2116 ∙ l 	()*  = 770 "#$     5.10  
 
Průběh ohybového momentu je zobrazen na obrázku 5.4 
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Obr. 5.4 Průběh ohybového momentu na předlohové hřídeli 
 
Velikost reakcí v ložiscích (podporách) je uvedena v tabulce 5.2 
 
 
Tabulka 5.2 Velikost reakcí v ložiscích (podporách) 
Výpočet redukovaného napětí v kritických místech hřídele 
Výpočet redukovaného napětí provedeme v místech, které jsme vytipovali jako 
kritické průřezy hřídele. Stanovené kritické průřezy jsou zobrazeny na obrázku 5.5. 
Redukované napětí budeme počítat podle teorie HMH, která se pro výpočet 
redukovaného napětí používá. Krouticí moment Mk3 působí od  kritického průřezu A´, 
kde je přiváděn ozubeným kolem č.2 až po průřez E, kde jej odebírá ozubené kolo č. 4. 
Pro přehlednost jsou vypočtené hodnoty uvedeny v tabulce 5.3. 
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Obr. 5.5 Stanovené kritické průřezy hřídele č. 2 
Tabulka 5.4 Vypočtené hodnoty pevnostní kontroly hřídele č. 2 
 
 
Hodnoty uvedené v tabulce vypočteme podle vztahů uvedených v kapitole 5.2 
Výsledná statická bezpečnost hřídele 
Podle výpočtové tabulky je největší redukované napětí v kritickém průřezu A. Pro toto 
redukované napětí spočteme výslednou statickou bezpečnost hřídele. 
ox = p¡¢ = a/ 
"|£\$
	.a,	 "|£\$ = 2,14 ^– `      5.11 
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5.4 Hřídel č. 3, náboj zadního kola 
Kontrolní výpočet hřídele 
Hřídel náboje zadního kola je namáhána kroutícím momentem od ozubených kol, 
ohybem za rotace. Ohyb je způsoben silami v ozubení, a zatěžující silou od hmotnosti 
posádky,  které jsou zobrazeny na obrázku 5.6. Výpočet reakcí v podporách a průběh 
ohybového momentu provádím v programu Autodesk Inventor Profesional 2010 
" 17 $.  Materiál hřídele je ocel 15 241. Vlastnosti materiálu jsou uvedeny v tabulce 
5.5. 
Tabulka 5.5 Parametry oceli 15 241 
 
 
Určení zatěžujících sil hřídele 
 
Obr. 5.6 Zatěžující síly hřídele č. 3 v rovině Y-Z , X-Z 
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Ft4- tečná síla v ozubení, velikost síly vypočteme podle vztahu 
¤ =  = |E =
	∙|
 = 	∙a+.,	a = 2116 "#$    " 5.12 $ 
Fr4- radiální síla v ozubení, velikost síly vypočteme podle vztahu 
]¤ = ] =  ∙ l C()*  = 2116 ∙ l 	()*  = 770 "#$   " 5.13 $ 
Fz- zatěžující síla, předpokládaná zatěžující síla od hmotnosti posádky motocyklu, 
velikost zatěžující síly volím Fz=2000 "#$, což přibližně představuje hmotnost 
posádky 200kg 
 
Průběh ohybového momentu- je zobrazen na obrázku 5.7 
 
 
Obr. 5.7 Průběh ohybového momentu na hřídeli náboje zadního kola ( hřídel č.4) 
Velikost reakcí v ložiscích (podporách) je uvedena v tabulce 5.6 
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Tabulka 5.6. Velikost reakcí v podporách (ložiscích) 
 
 Výpočet redukovaného napětí v kritických místech hřídele 
Výpočet redukovaného napětí provedeme v místech, které jsme vytipovali jako 
kritické průřezy hřídele. Stanovené kritické průřezy jsou zobrazeny na obrázku 5.8 
Redukované napětí budeme počítat podle teorie HMH, která se pro výpočet 
redukovaného napětí používá. Krouticí moment Mk4 působí od  kritického průřezu C, 
kde je přiváděn ozubeným kolem č.4  až po průřez G, kde dochází k přenosu 
krouticího momentu na zadní kolo motocyklu. Pro přehlednost jsou vypočtené hodnoty 
uvedeny v tabulce. 5.7. 
 
Obr. 5.8 Stanovené kritické průřezy hřídele č. 3 
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Tabulka 5.8 Vypočtené hodnoty pevnostní kontroly hřídele č. 3 
 
Hodnoty uvedené v tabulce vypočteme podle vztahů uvedených v kapitole 5.2 
Podle výpočtové tabulky 5.8 je největší redukované napětí v kritickém průřezu D. Pro 
toto redukované napětí spočteme výslednou statickou bezpečnost hřídele. 
ox = p¡¢ = Ma 
"|£\$
6a/, "|£\$ = 5,32 ^– `    " 5.13 $ 
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6. Kontrola těsných per a rovnobokého drážkování 
6.1 Kontrola těsného pera na předlohové hřídeli (hřídel č. 2) 
Těsné pero na předlohové hřídeli přenáší krouticí moment Mk3= 50 Nm při otáčkách 
n3=514,5 [ot.min-1] z ozubeného kola na předlohovou hřídel.  
 
Obr. 6.0 Drážka pro pero na předlohové hřídeli 
Pro výpočet těsného pera použijeme vztahy z literatury " 1 $ 
 
Obr. 6.1 Schéma pevnostní kontroly pera na otlačení 
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Průměr pod ozubeným kolem d= 20 mm, pro tento průměr odpovídá dle ČSN 02 25 62 
Pero o rozměrech 6x6 [mm], hloubka drážky v hřídeli t=3,5 [mm], hloubka drážky v 
ozubeném kole t1=2,5 [mm]. Dovolený měrný tlak volíme pD2=120 MPa. 
¥ ≤ ¥DE         6.0  
§´ = &E4¨E ∙G =
++++,+
6	∙	,a = 14,8 "$     6.1  
	 = |
EZ©GE
= aEj
E ZE,ªE
= 4444,4 "#$     6.2  
§ = §´ +  = 14,8 + 6 = 20,8 "$     6.3  
Zvolíme délku pera podle normalizované řady ČSN, délka pera l=25 "$ 
 
6.2 Kontrola těsného pera na hřídeli náboje kola (hřídel č. 3) 
Těsné pero na hřídeli č.3 přenáší krouticí moment Mk4= 152 Nm při otáčkách n3=169 
[ot.min-1] z ozubeného kola na hřídel náboje kola. 
 
Obr. 6.2 Drážka pro pero hřídele náboje kola 
Průměr pod ozubeným kolem d= 35 mm, pro tento průměr odpovídá dle ČSN 02 25 62 
Pero o rozměrech 10x8 [mm], hloubka drážky v hřídeli t=4,7 [mm], hloubka drážky v 
ozubeném kole t1=3,3 [mm]. Dovolený měrný tlak pD2 volíme pD2=120 MPa. 
¥ ≤ ¥DE 
§´ = 	¥DE ∙ 6 =
7937,3
120 ∙ 3,3 = 20 "$ 
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	 = o+2 + 62
= 152000352 + 3,32
= 7937,3 "#$ 
§ = §´ +  = 20 + 8 = 28 "$ 
Zvolíme délku pera podle normalizované řady ČSN, délka pera l=32 "$ 
6.3 Výpočet rovnobokého drážkování na hřídeli zadního variátoru 
Rovnoboké drážkování na hřídeli zadního variátoru přenáší krouticí moment Mk2= 
14,7 Nm při otáčkách n2=1754,4 [ot.min-1] ze spojkového zvonu na hřídel zadního 
variátoru. 
  
Obr. 6.3 Rovnoboké drážkování na hřídeli zadního variátoru 
Pro výpočet rovnobokého drážkování použijeme vztahy z literatury " 1 $ 
47 
 
 
Obr. 6.4 Schéma pro výpočet rovnobokého drážkování 
Průměr hřídele D= 14 mm, pro tento průměr odpovídá dle ČSN ISO 14 (01 4942) 
drážkování střední řady o rozměrech 6x11x14 [mm]. Kde je malý průměr hřídele d=11 
[mm], šířka drážky B=6 [mm], průměr hřídele  D=14 [mm]. Zkosení hran f=0,1 [mm]. 
Dovolený měrný tlak volíme pD2=60 MPa. 
Střední průměr 
;x = DZ	 = 6+Z66	 = 12,5 "$      6.4  
Účinná plocha boku drážek na 1 mm délky drážkování 
v´ = ,+ ∙ « ∙ ℎ − 2 ∙ v = ,+ ∙ 6 ∙ 1,5 − 2 ∙ 0,1 = 5,85 "	 ∙ F6$    6.5 
Zatěžující síla F 
 = 	∙|ED­ = 	∙6+.6	,a = 2352 "#$      6.6  
Určení délky drážkování 
¥6 = &w´∙® ≤ ¥D         6.7  
§ ≥ &w´∙4¨          6.8  
§ ≥ 23525,85 ∙ 60 = 6,7 "$ 
Volíme délku l= 14 "$ 
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7. Kontrolní výpočet ložisek 
7.1 Kontrola ložisek hřídele zadního variátoru A, B (hřídel č.2)  
 
Obr. 7.0 Zobrazení ložisek A, B a jejich zatížení 
Na obrázku 7.0 jsou zobrazena ložiska, ve kterých je uložen zadní hřídel variátoru a 
také směr působení zatěžujících sil. Síly působící na ložiska byly vypočítány v kapitole 
5.4. 
Ložisko A 
RAx=1121,2 "#$ 
RAy=491 "#$ 
°H = °H±	 + °H²	 = 11121,2	 + 491	 = 1224 "#$  7.0  
Otáčky hřídel jsou n2=1754,4 [ot.min-1] 
Výpočet ekvivalentního zatížení ložiska a základní trvanlivost provádím pomocí 
výpočtového programu firmy SKF na internetových stránkách firmy. " 14 $ 
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Obr 7.1 Ekvivalentní zatížení ložiska a základní trvanlivost ložiska A 
L10- základní trvanlivost ložiska "[§[z³ áč}o$ 
Základní trvanlivost ložiska L10=6700 "[§[z³ áč}o$ 
Přepočet základní trvanlivosti ložiska na hodiny, provedeme podle rovnice z literatury 
" 3 $. 
N6¶ = N6 ∙ 6·E∙        7.1  
N6¶ = 6700 ∙ 10

1754,4 ∙ 60 = 63649,5 "ℎ[z$ 
Ložisko B 
RBx=-1050,8 "#$ 
RBy=491 "#$ 
°¸ = °¸±	 + °¸²	 = 11050,8	 + 491	 = 1160 "#$ 
Otáčky hřídel jsou n2=1754,4 [ot.min-1] 
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Obr 7.2 Ekvivalentní zatížení ložiska a základní trvanlivost ložiska B 
Základní trvanlivost ložiska L10=9110 "[§[z³ áč}o$ 
N6¶ = N6 ∙ 6·E∙=9110 ∙ 6
·
6.a+,+∙ = 86544,3 "ℎ[z$ 
 
7.2 Kontrola ložisek předlohové hřídele C, D 
 
Obr. 7.3 Zobrazení ložisek C, D a jejich zatížení 
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Na obr. 7.3 jsou zobrazena ložiska, ve kterých je uložen předlohový hřídel a také směr 
působení zatěžujících sil. Síly působící na ložiska byly vypočítány v kapitole 5.3.  
Ložisko C 
RCx=-455 "#$ 
RCy=400 "#$ 
°¹ = °¹±	 + °¹²	 = 1−455	 + 400	 = 605,8"#$ 
Otáčky hřídel jsou n3=514,5 [ot.min-1] 
 
Obr.7.4 Ekvivalentní zatížení ložiska a základní trvanlivost ložiska C 
Základní trvanlivost ložiska L10=4430 "[§[z³ áč}o$ 
N6¶ = N6 ∙ 6·∙=4430 ∙ 6
·
a6+,a∙ = 143505 "ℎ[z$ 
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Ložisko D 
RDx=-674,4 "#$ 
RDy=-1522 "#$ 
°D = °D±	 + °D²	 = 1−674,4	 + −1522	 = 1664,7"#$ 
Otáčky hřídel jsou n3=514,5 [ot.min-1] 
 
Obr. 7.5 Ekvivalentní zatížení ložiska a základní trvanlivost ložiska D 
Základní trvanlivost ložiska L10=210 "[§[z³ áč}o$ 
N6¶ = N6 ∙ 6·∙=210 ∙ 6
·
a6+,a∙ = 6802,7 "ℎ[z$ 
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7.3 Kontrola ložisek hřídele náboje zadního kola (hřídel č.4) 
 
Obr. 7.6 Zobrazení ložisek E, F a jejich zatížení 
Na obr. 7.6 jsou zobrazena ložiska, ve kterých je uložen hřídel náboje zadního kola a 
také směr působení zatěžujících sil. Síly působící na ložiska byly vypočítány v kapitole 
7.3. 
Ložisko E 
REx=-464 "#$ 
REy=3914 "#$ 
°º = °º±	 + °º²	 = 1−464	 + 3914	 = 3941,4"#$ 
Otáčky hřídel jsou n4=169,2 [ot.min-1] 
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Obr. 7.7 Ekvivalentní zatížení ložiska a základní trvanlivost ložiska E 
Základní trvanlivost ložiska L10=4600 "[§[z³ áč}o$ 
N6¶ = N6 ∙ 6·¤∙=4600 ∙ 6
·
6/,	∙ = 453113 "ℎ[z$ 
 
Ložisko F 
RFx=-306,1 "#$ 
RFy=-3798 "#$ 
°& = °&±	 + °&²	 = 1−306,1	 + −3798	 = 4878"#$ 
Otáčky hřídel jsou n4=169,2 [ot.min-1] 
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Obr. 7.8 Ekvivalentní zatížení ložiska a základní trvanlivost ložiska F 
Základní trvanlivost ložiska L10=2260 "[§[z³ áč}o$ 
N6¶ = N6 ∙ 6·¤∙=2260 ∙ 6
·
6/,	∙ = 222616 "ℎ[z$ 
Tabulka 7.1 Zhodnocení životnosti ložisek 
 
Rozhodující pro životnost převodovky je ložisko s nejmenší životností. V našem 
případě ložisko D, jehož životnost je 6802,7 hodin. 
 
 
 
56 
 
8. Závěr 
Cíle, které byly stanoveny na začátku bakalářské práce, byly splněny v plném rozsahu. 
Nejdříve jsem zvolil typ poháněného motoru a jeho charakteristiky. Provedl jsem dva 
koncepční návrhy, ze kterých jsem zvolil jeden vhodný pro realizaci. Pro tento návrh 
jsem provedl návrh ozubení, geometrický a pevnostní výpočet ozubení. Dále jsem 
vytvořil návrhový 3D model převodové skříně s variátorem v programu Autodesk 
Inventor 2009 Professional. Na základě modelu jsem navrhl ozubené kola a hřídele. Ty 
jsem pak zkontroloval na požadovanou bezpečnost. V dalším bodě jsem provedl návrh 
ložisek, ve kterých jsou hřídele uloženy, a spočetl jsem životnost jednotlivých ložisek. 
Životnost nejvíce namáhaného ložisko je L= 6802 hodin. 
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